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 日本の鉄道は 1872 年の新橋・横浜間で開業して以来，そのネットワークを広げ，現在で












1997 年に営業運転を開始した 500 系新幹線では，最高速度 300km/h での走行時の左右動揺
を低減するために，台車枠と車体の間の左右方向の減衰力を制御するセミアクティブサス
ペンション [4]と，車両端部の左右を前後方向に結合することで各車両の相対的なヨーイン












ーズトレインななつ星 in 九州，TRAIN SUITE 四季島，TWILIGHT EXPRESS 瑞風にも採用










る [15] [16] [17]．図 1.1～図 1.3 に新幹線車両，特急車両，通勤車両の振動モード形状と固
有振動数を示す． 
 
   
（a）J-1: 8.86Hz （b）S-11: 10.12Hz （c）Z-10: 12.69Hz 
   
（d）A-22: 13.62Hz （e）S-22: 15.66Hz （f）S-32: 18.75Hz 







（a）A-11: 8.50Hz （b）J-1: 9.21Hz （c）S-11: 12.63Hz 
  
（d）Z-23: 14.53Hz （e）Z-22: 16.19Hz （f）Z-20: 18.45Hz 
Fig. 1.2 Vibration mode shapes and natural frequencies of express type vehicle 
 
   
（a）J-1: 8.33Hz （b）A-11: 9.60Hz （c）S-11: 11.73Hz 
 
（d）A-22: 12.64Hz （e）Z-22: 14.96Hz （f）J-2: 15.51Hz 











続く 2 桁の数字 mn は m が屋根の腹の数，n が床の腹の数を表し，腹の数の判断がつかない
場合は 0 としている．また，文字＊が J の場合は車体断面のせん断変形を伴うモードを表
し，続く数値は側はり部分における腹の数を表している」 [17]． 
ここで示した結果は一部の車両のものであるが，文献 [15] [16] [17]に示されたその他の
車両の固有振動モードを考慮すると，車体断面がひし形にせん断変形し，左右の側面が逆位
相で 1 次の曲げ変形をするせん断変形モード（J-1 モード）や車体床面に着目したときの 1
次の曲げモード（S-11 モード）は多くの車両で観測され，ねじりモード（J-2 モード）や床




























































られているものとしては，図 1.4 に示す「はりモデル」 [33] [34]や図 1.5 に示すような「FEM
モデル」 [35] [36] [37] [38]が挙げられる． 
はりモデルは，車体を一本のオイラー梁として扱ったモデルで，弾性振動低減手法の検討





























Fig. 1.5 Finite element model 
 
 
























































































 車両の主要な諸元を表 2.1 と図 2.3 に示す．主要な寸法は現在主流の営業車両と同様であ
るが，質量については床下機器が省略されているため，10%程度小さくなっている． 
 
（a）Outer view （b）Interior 





Fig. 2.2 Under floor of Shinkansen type test vehicle 
 


















Mass [t] 40.2 44.7※ 45.8～46.8 
Overall length of car body 
[mm] 24500 24500 24500 
Distance between two bogies 
[mm] 17500 17500 17500 
Wheelbase [mm] 2500 2500 2500 
Wheel diameter [mm] 860 860 860 
※Calculated from weight of 16 cars (715t).  
 
 












数を 80Hz とした 4 次のバタワース型ローパスフィルタを通し，AD 変換ボード（株式会社
コンテック製：AIO-163202F-PE）を用いて PC で記録した．なお，サンプリング周波数は

















Fig. 2.5 Measurement points 
 
加振力から床と屋根の代表点における上下方向加速度までの周波数応答関数（FRF）をそ
れぞれ図 2.6 と図 2.7 に示す．車体は前後・左右方向には概ね対称であるため，床面につい
ては f1l～f4l と f1c～f4c，屋根については r1l～r4l と r1c～r4c の結果を示している．図 2.6 と
図 2.7 より，床面の FRF の主要なピークは，10Hz，11Hz，13Hz，16Hz，屋根の主要なピー

























(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 




































































(a) r1l (b) r1c 
(c) r2l (d) r2c 
(e) r3l (f) r3c 
(g) r4l (h) r4c 






































































得られた FRF を用いて実験モード解析を行い，20Hz までの車体の固有振動数とモード形
状を同定した結果を図 2.8 に示す．振動形状下部の記号と Hz を付した数値は，それぞれ 1.2
節に示したものと同様に文献 [17]に示された規則に従って記述したモード形状の特徴を表
す記号と固有振動数を表している． 
今回の試験車両で同定されたモードは図 1.1 と図 1.2 に示した新幹線車両および特急車両
の固有振動モードと類似した変形形状を示すものが同定されており，実際の営業車両と同
様の振動モードを有していることがわかる．また，図 2.8（b）に示した S-11 モードがいわ












(a) J-1：9.88Hz (b) S-11：11.18Hz 
  
(c) A-22：13.20Hz (d) Z-10：15.79Hz 
  
(e) J-2：16.23Hz (f) Z-20：18.50Hz 





































数を 200Hz として，エイリアス防止のため，カットオフ周波数を 80Hz とした 4 次のバタワ
ース型ローパスフィルタを通し，AD 変換ボードを用いて PC で記録した．なお，測定に使
用する機器は 2.3 節に示した定置加振試験と同様である．加速度センサの設置位置は，図 2.5
に示した車体床面 21 点として，中心線上の測定点については左右方向も測定した． 
図 2.11 より，車体の上下方向の加速度 PSD には 1.2Hz，9.0Hz，10.4Hz，14.2Hz，15.4Hz
にピークが認められた．9.0Hz のピークは図 2.8 に示した J-1 モード，10.4Hz のピークは S-
11 モードに対応した振動形状であった．ただし，定置加振試験を実施した時期から，台車
と床下機器に変更を加えたため，固有振動数については若干の差異がみられる．14.2Hz と
15.4Hz のピークは上下方向にのみ着目すると J-2 モードに近い振動形状であった． 
図 2.12 より，左右方向に着目すると 8.9Hz と 14.2Hz にピークが存在することがわかる．
それぞれの周波数で左右方向の振動形状を調べたものを図 2.13 に示す．この図は，図 2.5
（c）に示した床面の車体中心線上の測定点（f1c～f7c）の左右方向の加速度から振動形状を
推定したものである．8.9Hz は J-1 モードに対応しており，台車直上の測定点である f2c と
f6c を節として，車体中央部の f4c が大きく変形している．14.2Hz は左右方向の「はりの 1
次曲げ」に対応したモード（以下，左右方向の曲げ振動）であり，車体中心に近い f3c と f5c
を節として，車端部の f1c と f7c が大きく変形していることがわかる． 
以上のように，定置加振試験に比べて実際の走行条件に近い試験が可能な車両試験台に
おける加振試験結果からも，一般的に車体の弾性振動として考慮される S-11 モード以外に，
J-1，J-2 モードなどが床面の加速度 PSD に影響を与えており，上下方向の乗り心地向上を
実現するためには，これらのモードについても考慮する必要があることが確認できた．また，
J-1 モードは上下と左右方向が連成して振動しており，車体床面に着目したときの左右方向




(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 2.11 Vertical acceleration PSDs at measurement points on the floor 
 (Vertical, roll and lateral displacement are added into all wheelsets without time delay) 


























































(a) f1c (b) f2c 
(c) f3c (d) f4c 
Fig. 2.12 Lateral acceleration PSDs at measurement points on the floor 


































































 次に，実際の走行状態を模擬した加振試験を実施した．鉄道車両の 4 つの輪軸は同一の軌
道上を走行するため，1 軸～4 軸は走行速度に応じた時間差（位相差）をもって，同一の強
制変位を受けながら走行する．ここでは，走行速度 300km/h の条件を模擬した加振試験を
行った．得られた車体床面の上下方向の加速度 PSD を図 2.14 に示す．この図から，図 2.11

































(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 2.14  Vertical acceleration PSDs at measurement points on the floor 

















































































































































Fig. 3.1 Extended box type model 
 
 


































（a）Front view （b）Left side view 
 
 （c）Bottom view 














エネルギを求める．図 3.5 に示す三次元弾性体の運動エネルギ T を以下に示す． 
𝑇 ൌ 12 𝜌 න න න ሺ𝑢ሶ



































Yaw damperTraction deviceAir spring










u，v，w はそれぞれ x 方向，y 方向，z 方向の変位関数で，下式で定義する多項式である [45]． 





























DQ，DR は多項式の次数である．X(x)，Y(y)，Z(z)はそれぞれ x，y，z に関する関数で，次の
漸化式の関係を用いて変位関数 u，v，w を直交多項式とする役割を有する [46]． 
𝑋ଶሺ𝑥ሻ ൌ ሺ𝑥 െ 𝑎ଶሻ𝑋ଵ, 𝑋௞ሺ𝑥ሻ ൌ ሺ𝑥 െ 𝑎௞ሻ𝑋௞ିଵሺ𝑥ሻ െ 𝑏௞𝑋௞ିଶሺ𝑥ሻ, 












ሺ𝑥ሻ𝑋௟ሺ𝑥ሻ ൌ ൜ 0 if 𝑘 ് 𝑙𝑎௞௟ if 𝑘 ൌ 𝑙ൠ, (3.4) 














次に，材料力学の理論に基づき導出したひずみエネルギ U [47]を以下に示す． 
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ቋ 𝑑𝑥 𝑑𝑦 𝑑𝑧 (3.5) 
ここで，G は横弾性係数，D は下式で表されるヤング率に関する値である． 
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ここで，E はヤング率，νはポアソン比を表し，下付の x, y, z は図 3.5 の座標軸に対応する．
なお，以下では直交異方性条件を設定し， 











𝜕𝐪൰ ൌ 𝐐 (3.8)
となる．ここで，q は各変位関数の未定係数を並べた一般化座標ベクトル，Q は q に対する
一般化力である．この式から以下の運動方程式を得ることができる． 
𝐓𝐪ሷ ൅ 𝐔𝐪 ൌ 𝐐 (3.9)









𝑇௜ ൌ 12 𝜌௜ න න න ൫𝑢ሶ ௜















































ቋ 𝑑𝑥௜ 𝑑𝑦௜ 𝑑𝑧௜ (3.11)




𝑉௠௡ ൌ ෍ 12 𝑘௠௡௫ൣ𝑢௠൫𝑋௤೔ െ 𝑋ୡ௠, 𝑌௤೔ െ 𝑌ୡ௠, 𝑍௤೔ െ 𝑍ୡ௠൯
ொ೘೙
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ଶ 
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ଶ       
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ଶ 
(3.12)
ここで，k はばね定数，下付の m と n は接続する車体を構成するパネルの番号，X，Y，Z は
x 軸，y 軸，z 軸上の全体座標系における位置を表す．また，下付の c は各パネルの中心，qi









2ba： 2 次ばね左右間隔 
2bw： 1 次ばね左右間隔 




h2： 台車枠重心から 2 次ばねまでの高さ 
h3： 2 次ばねから車体床下面までの高さ 






itro, itpi, itya： 台車枠のロール，ピッチ，ヨー方向の慣性半径 
iw： 輪軸の回転方向の慣性半径 
kb： 1 本リンク緩衝ゴムのばね定数 
kjx, Cjx： 軸箱前後支持装置の前後方向のばね定数と減衰係数 
kjy, Cjy： 軸箱前後支持装置の左右方向のばね定数と減衰係数 
kjz, Cjz： 1 次ばねの上下方向のばね定数と減衰係数 
ksdx, Csdx： 左右動ダンパの前後方向のばね定数と減衰係数 
ksx, Csx： 2 次ばねの前後方向のばね定数と減衰係数 
ksy, Csy： 2 次ばねの左右方向のばね定数と減衰係数 
ks1z, ks2z, Cs1z： 2 次ばねの上下方向のばね定数と減衰係数 
ky, Cy： ヨーダンパのばね定数と減衰係数 
2La： 台車中心間距離 
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𝑇௦ ൌ 12 𝑚௦ ෍ ൫𝑤ሶ ୱ୰୧௠











（a）Air spring (longitudinal) （b）Air spring (lateral) （c）Air spring (vertical) 
   
（d）Traction link （e）Yaw damper （f）Lateral damper 
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ଶ
൅ ൤𝑤ଷ ൬െ𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑤ୱ୰୧ଶ൨
ଶ
 
൅ ൤𝑤ଷ ൬െ𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, െ𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑤ୱ୪ୣଶ൨
ଶ
ቋ 
            ൅ 12 𝛽𝑘ୱଵ௭ ෍ ሾሺ𝑤ୱ୰୧௠ െ 𝑤୲௠ ൅ 𝑏ୟ𝜙୲௠ሻ




            ൅ 12 𝑘ୱଶ௭ ቊ൤𝑤ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏ୟ,
െ𝐿௭ଵ
2 ൰ െ 𝑤୲ଵ ൅ 𝑏ୟ𝜙୲ଵ൨
ଶ
 
൅ ൤𝑤ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, െ𝑏ୟ, െ𝐿௭ଵ2 ൰ െ 𝑤୲ଵ െ 𝑏ୟ𝜙୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑤ଷ ൬െ𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑤୲ଶ ൅ 𝑏ୟ𝜙୲ଶ൨
ଶ
 




𝑉ୱ௬ ൌ 12 𝑘ୱ௬ ቊ൤𝑣ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏ୟ,
െ𝐿௭ଵ
2 ൰ െ 𝑣୲ଵ െ ℎଶ𝜙୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑣ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, െ𝑏ୟ, െ𝐿௭ଵ2 ൰ െ 𝑣୲ଵ െ ℎଶ𝜙୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑣ଷ ൬െ𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑣୲ଶ െ ℎଶ𝜙୲ଶ൨
ଶ




𝑉ୱ௫ ൌ 12 𝑘ୱ௫ ቊ൤𝑢ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏ୟ,
െ𝐿௭ଵ
2 ൰ െ 𝑢୲ଵ െ ℎଶ𝜃୲ଵ െ 𝑏ୟ𝜓୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑢ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, െ𝑏ୟ, െ𝐿௭ଵ2 ൰ െ 𝑢୲ଵ െ ℎଶ𝜃୲ଵ ൅ 𝑏ୟ𝜓୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑢ଷ ൬െ𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑢୲ଶ െ ℎଶ𝜃୲ଶ െ 𝑏ୟ𝜓୲ଶ൨
ଶ
 







𝐷ୱଵ௭ ൌ 12 𝑐ୱଵ௭ ෍ ቂ൫𝑤ሶ ୱ୰୧௠ െ 𝑤ሶ ୲௠ ൅ 𝑏ୟ𝜙ሶ ୲௠൯




𝐷ୱ௬ ൌ 12 𝑐ୱ௬ ቊ൤𝑣ሶଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏ୟ,
െ𝐿௭ଵ
2 ൰ െ 𝑣ሶ୲ଵ െ ℎଶ𝜙ሶ ୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑣ሶଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, െ𝑏ୟ, െ𝐿௭ଵ2 ൰ െ 𝑣ሶ୲ଵ െ ℎଶ𝜙ሶ ୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑣ሶଷ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑣ሶ୲ଶ െ ℎଶ𝜙ሶ ୲ଶ൨
ଶ




𝐷ୱ௫ ൌ 12 𝑐ୱ௫ ቊ൤𝑢ሶ ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏ୟ,
െ𝐿௭ଵ
2 ൰ െ 𝑢ሶ ୲ଵ െ ℎଶ𝜃ሶ୲ଵ െ 𝑏ୟ𝜓ሶ ୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑢ሶ ଵ ൬𝐿ୟ െ 𝑋ୡଵ, െ𝑏ୟ, െ𝐿௭ଵ2 ൰ െ 𝑢ሶ ୲ଵ െ ℎଶ𝜃ሶ୲ଵ ൅ 𝑏ୟ𝜓ሶ ୲ଵ൨
ଶ
൅ ൤𝑢ሶ ଷ ൬െ𝐿ୟ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏ୟ, െ𝐿௭ଷ2 ൰ െ 𝑢ሶ ୲ଶ െ ℎଶ𝜃ሶ୲ଶ െ 𝑏ୟ𝜓ሶ ୲ଶ൨
ଶ
 










൅ ሺ𝑤୲௠ ൅ 𝑏୵𝜙୲௠ ൅ ሺെ1ሻ௡𝐿୵𝜃୲௠ െ 𝑧𝑤𝑛𝑙ሻଶ ሿ 
      ൅ 12 𝑘୨ୢ௭ ෍ ቂ൫𝑤୨ୢ௡୰ െ 𝑧୵௡୰൯





𝑉୨௬ ൌ 12 𝑘୨௬ ෍ ቂ൫𝑣୲௠ െ ℎଵ𝜙୲௠ െ 𝑦w𝑛൯





𝑉୨௫ ൌ 12 𝑘୨௫ ෍ሾሺ𝑢୲௠ െ ℎଵ𝜃୲௠ ൅ 𝑏୵𝜓୲௠ െ 𝑢w𝑛ሻ






𝐷୨௭ ൌ 12 𝑐୨ୢ௭ ෍ ቂ൫𝑤ሶ ୲௠ െ 𝑏୵𝜙ሶ ୲௠ ൅ ሺെ1ሻ
௡𝐿୵𝜃ሶ୲௠ െ 𝑤ሶ jd𝑛r൯ଶ
ସ
௡ୀଵ




𝐷୨௬ ൌ 12 𝑐୨௬ ෍ ቂ൫𝑣ሶ୲௠ െ ℎଵ𝜙ሶ ୲௠ െ 𝑦ሶ 𝑤𝑛൯





𝐷୨௫ ൌ 12 𝑐୨௫ ෍ ቂ൫𝑢ሶ୲௠ െ ℎଵ𝜃ሶ୲௠ ൅ 𝑏୵𝜓ሶ ୲௠ െ 𝑢ሶ 𝑤𝑛൯





𝑉ୠ ൌ 12 𝑘ୠሺ1 ൅ 𝑗𝛿ୠሻ ቊ൤𝑢ଵ ൬𝐿ୠ െ 𝑋ୡଵ, 0,
െ𝐿௭ଵ
2 െ ℎସ൰ െ 𝑢୲ଵ െ ℎଷ𝜃୲ଵ൨
ଶ





𝑇௬ ൌ 12 𝑚௬ ෍ ൫𝑣ሶ୷୰୧௠





𝑉୷ ൌ 12 𝑘୷൫1 ൅ 𝑗𝛿୷൯ ቊ൤𝑢ଵ ൬𝐿୷ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏௬,
െ𝐿௭ଵ
2 െ ℎ଺൰ െ 𝑢୲ଵ െ ℎହ𝜃୲ଵ െ 𝑏௬𝜓୲௠൨
ଶ
൅ ൤𝑢ଵ ൬𝐿୷ െ 𝑋ୡଵ, െ𝑏௬, െ𝐿௭ଵ2 െ ℎ଺൰ െ 𝑢୲ଵ െ ℎହ𝜃୲ଵ ൅ 𝑏௬𝜓୲௠൨
ଶ
൅ ൤𝑢ଵ ൬െ𝐿୷ െ 𝑋ୡଷ, 𝑏௬, െ𝐿௭ଷ2 െ ℎ଺൰ െ 𝑢୲ଶ െ ℎହ𝜃୲ଶ െ 𝑏௬𝜓୲௠൨
ଶ
 





𝐷୷ ൌ 12 𝑐୷ ቄൣ 𝑣ሶ୷୰୧ଵ െ 𝑢ሶ ௧ଵ െ ℎହ𝜃ሶ୲ଵ െ 𝑏௬𝜓ሶ ୲ଵ൧
ଶ ൅ ൣ 𝑣ሶ୷୪ୣଵ െ 𝑢ሶ ௧ଵ െ ℎହ𝜃ሶ୲ଵ ൅ 𝑏௬𝜓ሶ ୲ଵ൧ଶ     











𝑉ୱୢ ൌ 12 𝑘ୱୢሺ1 ൅ 𝑗𝛿ୱୢሻ ቊ൤𝑣ଵ ൬𝐿ୱୢ െ 𝑋ୡଵ, 𝑏௦ௗ,
െ𝐿௭ଵ
2 െ ℎଽ൰ െ 𝑣ୱୢଵ൨
ଶ







𝐷ୱୢ ൌ 12 𝑐ୱୢ ቄൣ𝑣ሶୱୢଵ െ 𝑢ሶ ୲ଵ െ ℎ଼𝜙ሶ ୲ଵ൧






































 各変位関数の未定係数を並べた一般化座標ベクトルを q とすると， 








𝜕𝐪ሶ ൰ െ ൬
𝜕𝑇்
𝜕𝐪 ൰ ൅ ൬
𝜕𝑈்
𝜕𝐪 ൰ ൅ ൬
𝜕𝑉
𝜕𝐪 ൰ ൅ ൬
𝜕𝐷்
𝜕𝐪ሶ ൰ ൌ 𝐐 (3.37)
となり，この式から最終的に以下の運動方程式を得ることができる． 
𝐓𝐪ሷ ൅ 𝐃𝐪ሶ ൅ ሺ𝐔 ൅ 𝐕ሻ𝐪 ൌ 𝐐 (3.38)
ここで，Q は q に対する一般化力を表す．上述の方程式の導出は，数値解析ソフト MATLAB
の数式処理ツールボックスである Symbolic Math Toolbox を用いて，エネルギの式から運動
方程式を導出する過程をプログラムにより自動化している． 








𝐓𝐪ሷ ൅ ሺ𝐔𝐑𝐞 ൅ 𝐕𝐑𝐞ሻ𝐪 ൌ 𝟎 (3.39)
ここで，下付の Re はそれぞれの行列の実部を表す．さらに，未定係数の時間関数を以下の
ように仮定する． 
𝐪ሺ𝑡ሻ ൌ 𝐪ෝ𝒆𝒋𝝎𝒕 (3.40)
ここで，ωは角振動数を表し，これを式（3.39）に代入すると下式を得る． 










所的に加振対象 i が上下方向に微小変形をすると仮定すると，加振力のする仕事 Win は以下
のように表すことができる． 
𝑊௜௡ ൌ 𝐹௜௡𝑤௜ሺ𝑎௜௡, 𝑏௜௡, 𝑐௜௡, 𝑡ሻ ൌ 𝐹௜௡𝑤௜ሺ𝑎௜௡, 𝑏௜௡, 𝑐௜௡ሻ𝑒௝௪௧ (3.42)
この外力による仕事から一般化力 Q は下式となる． 
𝐐 ൌ 𝜕𝑊௜௡𝐪 ൌ 𝐅𝑒
௝௪௧ (3.43)
ここで，F は外力ベクトルを表す．式（3.38）に式（3.40）および式（3.43）を代入すると， 
ሼെ𝜔ଶ𝐓 ൅ 𝑗𝜔𝐃 ൅ ሺ𝐔 ൅ 𝐕ሻሽ𝐪ෝ ൌ 𝐅 (3.44)
となり，𝐪ෝについて解くことで各要素の変位応答を求めることができる．また，得られた変




𝐹௜௡ , 𝐇௬௜ሺ𝜔ሻ ൌ
െ𝜔ଶ𝐯௜ሺ𝜔ሻ












は zw1r，zw1l，yw1 と走行速度（V）を用いて以下のように表すことができる． 
𝑧௪ଶ௥ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪ଵ௥ ൬𝑡 െ 2𝐿௪𝑉 ൰ , 𝑧௪ଷ௥ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪ଵ௥ ൬𝑡 െ
2𝐿௔
𝑉 ൰ , 𝑧௪ସ௥ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪ଵ௥ ቊ𝑡 െ
2ሺ𝐿௪ ൅ 𝐿௔ሻ
𝑉 ቋ
𝑧௪ଶ௟ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪ଵ௟ ൬𝑡 െ 2𝐿௪𝑉 ൰ , 𝑧௪ଷ௟ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪ଵ௟ ൬𝑡 െ
2𝐿௔
𝑉 ൰ , 𝑧௪ସ௟ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪ଵ௟ ቊ𝑡 െ
2ሺ𝐿௪ ൅ 𝐿௔ሻ
𝑉 ቋ
𝑦௪ଶሺ𝑡ሻ ൌ 𝑦௪ଵ ൬𝑡 െ
2𝐿௪
𝑉 ൰ , 𝑦௪ଷሺ𝑡ሻ ൌ 𝑦௪ଵ ൬𝑡 െ
2𝐿௔











𝑧௪ଵ௥ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪௥𝑒௝ఠ௧, 𝑧௪ଵ௟ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑧௪௟𝑒௝ఠ௧, 𝑦௪ଵሺ𝑡ሻ ൌ 𝑦௪𝑒௝ఠ௧ (3.47)
ここで，zwr，zwl，yw は軌道不整の大きさを表す．以上の関係を一般化力 Q を 0 とした式
（3.38）に代入することで，下式を得る． 






𝑧௪௥ , 𝐇௭௪௥,௩௜ሺ𝜔ሻ ൌ
െ𝜔ଶ𝐯௜ሺ𝜔ሻ





𝑧௪௟ , 𝐇௭௪௟,௩௜ሺ𝜔ሻ ൌ
െ𝜔ଶ𝐯௜ሺ𝜔ሻ





𝑦௪ , 𝐇௬௪,௩௜ሺ𝜔ሻ ൌ
െ𝜔ଶ𝐯௜ሺ𝜔ሻ








ここで，Hin, out の in は入力，out は出力に対応する． 
走行中の車両の振動特性は主に加速度のパワースペクトル密度（PSD）で評価される．式
（3.49）で求めた周波数応答関数と入力 xk と xr のクロススペクトル密度（CSD）𝐶௫ೖ ௫ೝを用
いると以下の式により車体各面の上下方向の加速度 PSD を求めることができる [49]． 







𝐻ଵ ൌ 𝐻௭௪௥,௪௜, 𝐻ଶ ൌ 𝐻௭௪௟,௪௜, 𝐻ଷ ൌ 𝐻௬௪,௪௜ (3.51)
𝑥ଵ ൌ 𝑧௪௥, 𝑥ଶ ൌ 𝑧௪௟, 𝑥ଷ ൌ 𝑦௪ (3.52)

























































Table 4.1 Parameters needed to calculate the extended box type model 
Component Parameter Determination method 
Carbody 
Overall Total mass and length A 
Floor 
Mass B 
Young's modulus C 
Loss factor C 
Roof 
Mass B 
Young's modulus C 
Loss factor C 
Side panel 
Mass B 
Young's modulus C 
Loss factor C 
End panel 
Mass B 
Young's modulus C 
Loss factor C 
Spring connecting each side Spring coefficient C 
Bogie Mass and length A Radius of inertia B 
Wheelset Mass and length A 
Connecting device between wheelset 
and bogie frame  
Spring coefficient B 
Damping coefficient B 
Connecting device between bogie frame 
and carbody 
Spring coefficient B 
Damping coefficient B 
A: Determined from drawing information or measured result. 
B: Estimated from drawing information and tuned by trial and error method. 
C: Determined by trial and error method.  
 
4.2 最適化手法 















な手法としては，アニーリング法（SA） [54]，タブー法（TS） [55] [56]，遺伝的アルゴリ









る PSO を使用する． 
 























 粒子群最適化（Particle Swarm Optimization） [58]は，粒子（鳥や魚の個体に相当）の位置
（座標）を x として目的関数 f(x)を最小（もしくは最大）にする xbest を探索することで，最
適解を求めるものである．粒子 i の現在の位置を xi (t)とすると，次の時刻の位置 xi (t+1)は式
（4.1）で表される．この時，vi (t)は式（4.2）から求めることができる． 
𝑥௜ሺ𝑡 ൅ 1ሻ ൌ 𝑥௜ሺ𝑡ሻ ൅ 𝑣௜ሺ𝑡ሻ (4.1) 
𝑣௜ሺ𝑡 ൅ 1ሻ ൌ 𝑤 ∙ 𝑣௜ሺ𝑡ሻ ൅ 𝐶ଵ ∙ rand1௜ ∙ ൫𝐿𝑏𝑒𝑠𝑡௜ െ 𝑥௜ሺ𝑡ሻ൯ ൅ 𝐶ଶ ∙ rand2௜ ∙ ൫𝐺𝑏𝑒𝑠𝑡 െ 𝑥௜ሺ𝑡ሻ൯ (4.2) 












Fig. 4.2 Particle swarm optimization (PSO) 
  
Global best




















PSO の設定条件には，式（4.2）に示した w，C1，C2 と粒子群内の粒子数，終了判定の条





Fig. 4.3 Flow chart of PSO 
  
Start
Generation of first swarm
Evaluation
Update global best 




















2 章で示した新幹線型試験車両とし，2.3 節に示した定置加振試験と 2.4 節に示した車両試
験台における加振試験をそれぞれ実施した．なお，実施期間は 2 章で示した実験と同一であ
るが，必要な測定点を追加している．  
測定点を図 4.4 に示す．車体は，屋根と床をそれぞれ長手方向に 7 列，幅方向に 3 列に分

























































𝑆୨୸_୧୬ ൌ 𝑎୨ଵ୸ ൅ 𝑎୨ଶ୸ ൅ 𝑎୨ଷ୸ ൅ 𝑎୨ସ୸ (4.3) 
𝑆୨୷_୧୬ ൌ 𝑎୨ଵ୷ ൅ 𝑎୨ଶ୷ ൅ 𝑎୨ଷ୷ ൅ 𝑎୨ସ୷ (4.4) 
𝑆୨୰୭_୧୬ ൌ 𝑎୨ଵ୸ െ 𝑎୨ଶ୸ ൅ 𝑎୨ଷ୸ െ 𝑎୨ସ୸ (4.5) 
𝑆୨୮୧_୧୬ ൌ 𝑎୨ଵ୸ ൅ 𝑎୨ଶ୸ െ 𝑎୨ଷ୸ െ 𝑎୨ସ୸ (4.6) 
𝑆୨୷ୟ_୧୬ ൌ 𝑎୨ଵ୷ ൅ 𝑎୨ଶ୷ െ 𝑎୨ଷ୷ െ 𝑎୨ସ୷ (4.7) 
𝑆୲୸_୭୳୲ ൌ 𝑎୲ଵ୸ ൅ 𝑎୲ଶ୸ ൅ 𝑎୲ଷ୸ ൅ 𝑎୲ସ୸ (4.8) 
𝑆୲୷_୭୳୲ ൌ 𝑎୲ୟଶ୷ (4.9) 
𝑆୲୰୭_୭୳୲ ൌ 𝑎୲ଵ୸ െ 𝑎୲ଶ୸ ൅ 𝑎୲ଷ୸ െ 𝑎୲ସ୸ (4.10)
𝑆୲୮୧_୭୳୲ ൌ 𝑎୲ଵ୸ ൅ 𝑎୲ଶ୸ െ 𝑎୲ଷ୸ െ 𝑎୲ସ୸ (4.11)
𝑆୲୷ୟ_୭୳୲ ൌ 𝑎୲ୟଵ୶ െ 𝑎୲ୟଶ୶ (4.12)
ここで，S は FRF の算出に用いる信号を表し，下付きの記号は j が軸箱，t が台車枠，z が上
下，y が左右，ro がロール，pi がピッチ，ya がヨー方向を表し，アンダーバーの後に続く in
と out はそれぞれ FRF の入力と出力に用いることを表す．また，a は下付き記号で示した測
定点における加速度を示す．例えば，式（4.3）の Sjz_in は軸箱の上下方向の運動を強調した





𝑆୲୸_୧୬ ൌ 𝑎୲ଵ୸ ൅ 𝑎୲ଶ୸ ൅ 𝑎୲ଷ୸ ൅ 𝑎୲ସ୸ ൅ 𝑎୲ହ୸ ൅ 𝑎୲଺୸ ൅ 𝑎୲଻୸ ൅ 𝑎୲଼୸ (4.13)
𝑆୲୷_୧୬ ൌ 𝑎୲ୟଶ୷ ൅ 𝑎୲ୟସ୷ (4.14)
𝑆୲୰୭_୧୬ ൌ 𝑎୲ଵ୸ െ 𝑎୲ଶ୸ ൅ 𝑎୲ଷ୸ െ 𝑎୲ସ୸ ൅ 𝑎୲ହ୸ െ 𝑎୲଺୸ ൅ 𝑎୲଻୸ െ 𝑎୲଼୸ (4.15)
𝑆୲୮୧_୧୬ ൌ 𝑎୲ଵ୸ ൅ 𝑎୲ଶ୸ ൅ 𝑎୲ଷ୸ ൅ 𝑎୲ସ୸ െ 𝑎୲ହ୸ െ 𝑎୲଺୸ െ 𝑎୲଻୸ െ 𝑎୲଼୸ (4.16)
𝑆୲୷ୟ_୧୬ ൌ 𝑎୲ୟଶ୷ െ 𝑎୲ୟସ୷ (4.17)
𝑆ୡ୸_୭୳୲ ൌ 𝑎୤ଶ୰୸ ൅ 𝑎୤ଶ୪୸ ൅ 𝑎୤଺୰୸ ൅ 𝑎୤଺୪୸ (4.18)
𝑆ୡ୷_୭୳୲ ൌ 𝑎୤ଶୡ୷ ൅ 𝑎୤଺ୡ୷ (4.19)
𝑆ୡ୰୭_୭୳୲ ൌ 𝑎୤ଶ୰୸ െ 𝑎୤ଶ୪୸ ൅ 𝑎୤଺୰୸ െ 𝑎୤଺୪୸ (4.20)
𝑆ୡ୮୧_୭୳୲ ൌ 𝑎୤ଶ୰୸ ൅ 𝑎୤ଶ୪୸ െ 𝑎୤଺୰୸ െ 𝑎୤଺୪୸ (4.21)
𝑆ୡ୷ୟ_୭୳୲ ൌ 𝑎୤ଶୡ୷ െ 𝑎୤଺ୡ୷ (4.22)







 図 4.5 に台車枠の上下・左右・ロール・ピッチ・ヨーを強調した FRF のゲイン特性，図
4.6 に車体の FRF のゲイン特性を示す．これらの図から，上述の信号処理を行うことで，台
車枠と車体の剛体としての各運動の特性を 1 自由度系の応答に近い形で表すことができて




(a) Vertical (input: Sjz_in, output: Stz_out) (b) Lateral (input: Sjy_in, output: Sty_out)  
(c) Roll (input: Sjro_in, output: Stro_out)  (d) Pitch (input: Sjpi_in, output: Stpi_out) 
 
(e) Yaw (input: Sjya_in, output: Stya_out)  






















































(a) Vertical (input: Stz_in, output: Scz_out)  (b) Lateral (input: Sty_in, output: Scy_out)  
(c) Roll (input: Stro_in, output: Scro_out)  (d) Pitch (input: Stpi_in, output: Scpi_out)  
 
(e) Yaw (input: Stya_in, output: Scya_out)   
Fig. 4.6 FRFs emphasized in the vertical, lateral, roll, pitch and yaw direction of the carbody 
 
（2） 評価関数 




𝐸𝐹1 ൌ max௝ ห𝑐௝൫𝑓𝑝୫ୣୟ,௝ െ 𝑓𝑝ୡୟ୪,௝൯ห (4.23)
𝐸𝐹2 ൌ ෍ 𝑐௝ ෍൛logଵ଴ห𝐻୫ୣୟሺ௝ሻሺ𝑓௜ሻห െ logଵ଴ห𝐻ୡୟ୪ሺ௝ሻሺ𝑓௜ሻหൟଶ
௜௝
 (4.24)





















































ここで，EF は評価関数を表し，fp は図 4.5 と図 4.6 に示した FRF のピーク周波数，H は FRF
ゲインの値であり，下付の mea，cal はそれぞれ実測と計算の結果を表す．また，下付の j は
評価する FRF のインデックス，i は測定点に関するインデックスを表す．式（4.23）は実測
と計算結果の FRF のピーク周波数の差異を評価しており，重み付けをした上で誤差が最大
のものを評価関数として採用した．また，式（4.24）は実測と計算の FRF ゲインの対数をと








車枠間の結合要素」の 3 段階に分けて，それぞれの要素の影響が大きく現れる FRF を選択
してパラメータを効率的に決定していく． 
はじめに，輪軸・台車枠間と台車枠・車体間の上下方向結合要素のパラメータである軸ば
ね（kjz, kjdz, Cjdz）と空気ばねの上下方向のばね定数と減衰係数（ksz1, Csz1）の５つのパラメー
タを図 4.5（a）と図 4.6（a）に示した 2 つの FRF を用いて決定した．探索の範囲を表 4.2 に
示す．なお，空気ばねには上記のパラメータ以外に ks2zと βが存在するが，ks2zは 0 として，
βは図面情報から決定した．評価関数の設定条件を表 4.3 に示す．ここで，インデックスは
式（4.23）と（4.24）の j に対応し，重み係数は cj である．また，周波数は式（4.24）の i と





Table 4.2  Target parameters 
Index Component Parameter Unit Range Minimum Maximum 
1 
Axle spring 
kjz [N/m] 1.0×105  1.0×107 
2 kjdz [N/m] 1.0×103 1.0×106 
3 Cjz [Ns/m] 1.0×103 1.0×106 
4 Air spring ksz1 [N/m] 1.0×10
5  1.0×107 





Table 4.3 Setting of evaluation function 
index FRF used for evaluation Weight(cj) 
Frequency [Hz] 
Input Output Minimum Maximum Resolution 
1 Stz_in Scz_out 5 0.8 4 0.1 
2 Sjz_in Stz_out 1 5 20 0.1 
 
 
Fig. 4.7 Evaluation function value versus iterations 
 





(a) Vertical direction of bogie frame 
(input: Sjz_in, output: Stz_out) 
(b) Vertical direction of carbody 
(input: Stz_ in, output: Scz_out) 

























 次に，台車枠・車体間の結合要素のパラメータと図 3.1 に示した車体の各面の質量（質量


















Table 4.4  Target parameters 
Index Component Parameter Unit Range Minimum Maximum 
1 Air spring ksx, ksy [N/m] 1.0×10
4 1.0×107 
2 Csx, Csy [Ns/m] 1.0×104  1.0×106  
3 Lateral 
damper 
ksd [N/m] 1.0×104 1.0×107  
4 Csd [Ns/m] 1.0×104  1.0×106  
5 Front floor m1 [kg] 2000 6000 
6 Rear floor m3 [kg] 2000 6000 
7 Roof m4 [kg] 1000 5000 








評価関数の設定条件を表 4.5 に示す．ここでは，車体左右の FRF は 2 つのピークを合わ
せるため，0.8～5Hz と 1.5Hz～5Hz の 2 つの区間のものをそれぞれ評価関数に採用した．





得られたパラメータを用いて，FRF を求めたものを図 4.10 に示す．この図から，実測と
計算結果の FRF のピーク周波数は一致しており，その形状も概ね合致していることがわか






Table 4.5 Setting of evaluation function 
index FRF used for evaluation Weight(cj) 
Frequency [Hz] 
Input Output Minimum Maximum Resolution 
1 Sty_in Scy_out 1 0.8 5 0.1 
2 Sty_in Scy_out 1 1.5 5 0.1 
3 Stro_in Scro_out 1 0.8 20 0.1 
4 Stpi_in Scpi_out 1 0.8 4 0.1 
 
 













（a）Lateral direction of carbody 
(input: Sty_in, output: Scy_out) 
(b) Roll direction of carbody 
(input: Stro_in, output: Scro_out) 
(c) Pitch direction of carbody 
(input: Stpi_in, output: Scpi_out) 
(d) Yaw direction of carbody 
(input: Stya_in, output: Scya_out) 
Fig. 4.10 Measured FRF and calculated FRF using determined parameters 
 
（5） 輪軸・台車枠間の結合要素のパラメータと台車枠の慣性半径の決定 

























































Table 4.6  Target parameters 
Index Component Parameter Unit Range Minimum Maximum 
1 
Axle spring 
kjz [N/m] 1.0×105  1.0×107 
2 kjdz [N/m] 1.0×103 1.0×106  




kjx [N/m] 1.0×104 1.0×107  
5 kjy [N/m] 1.0×104  1.0×107  
6 Cjx [Ns/m] 1.0×103 1.0×106 
7 Cjy [Ns/m] 1.0×103 1.0×106  
8 
Bogie 
itro [m] 0 1.0 
9 itpi [m] 0 1.5 
10 itya [m] 0 1.5 
 
Table 4.7 Setting of evaluation function 
index FRF used for evaluation Weight(cj) 
Frequency [Hz] 
Input Output Minimum Maximum Resolution 
1 Sjz_in Stz_out 1 5 20 0.1 
2 Sjy_in Sty_out 1 1 30 0.1 
3 Sjro_in Stro_out 1 1 30 0.1 
4 Sjpi_in Stpi_out 1 1 30 0.1 
5 Sjya_in Stya_out 1 1 30 0.1 
 
 


















(a) Vertical direction of bogie frame 
(input: Sjz_in, output: Stz_out) 
(b) Lateral direction of bogie frame 
(input: Sjy_in, output: Sty_out) 
(c) Roll direction of bogie frame 
(input: Sjro_in, output: Stro_out)  
(d) Pitch direction of bogie frame 
(input: Sjpi_in, output: Stpi_out)  
 
(e) Yaw direction of bogie frame 
(input: Sjya_in, output: Stya_out)  












































































を決定するために試行錯誤が必要であった [62] [63] [64]．また，FRF については実測と計算
で一致する結果を得られた場合でも，固有値解析の結果，振動モード形状が一致しない事例
も存在している． 















Table 4.8  Target parameters 
Index Component Parameter Unit Range Minimum Maximum 
1 Front floor 
Rear floor 
Ex1, Ex3 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
2 Ey1, Ey3 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
3 Ez1, Ez3 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
4 
Middle floor 
Ex2 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
5 Ey2 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
6 Ez2 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
7 
Roof 
Ex4 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
8 Ey4 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
9 Ez4 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
10 
Side panel 
Ex5, Ex6 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
11 Ey5, Ey6 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
12 Ez5, Ez6 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
13 
End panel 
Ex7, Ex8 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
14 Ey7, Ey8 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  
15 Ez7, Ez8 [N/m2] 1.0×108 1.0×1012  




[N/m] 1.0×106 1.0×109  








択する．ここで，合致するモードの選択には下式で示す MAC [65]を用いる． 




ここで，φ はモードベクトル（振動モード形状に対応），下付きの mea，cal はそれぞれ実測
と計算，上付きの H は共役転置を表す．MAC は実測と解析のモードベクトルが一致する場
 59 
 
合は 1，無相関となる場合は 0 となるため，この値が最も大きくなるモードを選択すること
で，実測と計算で合致するモードを選択できる．なお，実測結果からは数多くの振動モード
が同定できるが，ここでは，図 2.8 に示した 6 つの振動モードに着目した． 
実測と計算で合致するモードを選択した後，下式に示す評価関数を求める． 
𝐸𝐹 ൌ max௜௜ ቤ
𝑓𝑛୫ୣୟ,௜௜ െ 𝑓𝑛ୡୟ୪,௜௜
𝑓𝑛୫ୣୟ,௜௜ ቤ (4.27)
ここで，fn は固有振動数，下付の mea と cal はそれぞれ実測と計算の結果，ii はモード番号
















Set model parameters from 
the position of each particle
Select the calculation modes 
having the highest correlation 
with the target experimental 
modes of the actual vehicle
Perform modal analysis of the 
extended box-type model
Calculate the evaluation functionGenerate first swarm having 
particles with random position
Is the terminated 
criteria satisfied?
Start
Define the base mode
End
Update the position
























Fig. 4.14 Evaluation function value versus iterations 










(a) J-1: 9.88Hz (b) S-11: 11.18Hz (c) A-22: 13.20Hz 
  
(d) Z-10: 15.79Hz (e) J-2: 16.23Hz (f) Z-20: 18.50Hz 
Fig. 4.15 Experimental modal analysis results of Shinkansen type test vehicle 
 
  
(a) J-1: 9.91Hz 
(0.30%) 
(b) S-11: 11.17Hz 
(0.09%) 
(c) A-22: 13.21Hz 
(0.08%) 
  
(d) Z-10: 15.71Hz 
(0.51%) 
(e) J-2: 16.37Hz 
(0.86%) 
(f) Z-20: 18.43Hz 
(0.38%) 

































 さらに，車両試験台における走行速度 300km/h の実走行模擬加振に相当する条件で，車
体の左右・上下方向の加速度 PSD を求めた結果を図 4.20 と図 4.21 に示す．図 4.20 より，
左右方向の加速度 PSD は 1～15Hz の範囲で実測と計算の結果はピークの周波数とその高さ
がよく一致していることがわかる．図 4.21 より，上下方向の加速度 PSD は主要なピークを
含む 1～12Hz の範囲で実測と計算の結果はピーク周波数とその高さはよく一致しているこ
とがわかる．ただし，15Hz 以上では乖離が大きくなっているため，拡張箱型モデルで精度








(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 






































































(a) f1l (b) f1c 
(b) f2l (c) f2c 
(d) f3l (e) f3c 
(f) f4l (g) f4c 
Fig. 4.18 Vertical acceleration PSDs at measurement points on the floor 









































































































(a) f1c (b) f2c 
(c) f3c (d) f4c 
Fig. 4.19 Lateral acceleration PSDs at measurement points on the floor 
 (Vertical, roll and lateral displacement are added into all wheelsets without time delay) 
 
(a) f1c (b) f2c 
(c) f3c (d) f4c 











































































































(a) f1l (b) f1c 
(b) f2l (c) f2c 
(d) f3l (e) f3c 
(f) f4l (g) f4c 


















































































































































用も検討されている [74] [75] [76]が，複数の振動モードを同時に制振する多モード制振を
行った事例は報告されていない． 





5.2 AMD の概要 
本研究で AMD として用いるリニアアクチュエータの外観と構成の概要を図 5.1 と図 5.2
に示す．この装置は，空気ばねで支持された振動体（質量）と，永久磁石とコイルで構成さ
れたリニアアクチュエータで構成されており，リニアアクチュエータで上部の振動体を加
振することで，その慣性反力を制振対象に加えるものである．AMD の諸元を表 5.1 に示す．







Fig. 5.1 Active mass damper (AMD) 
 
 
Fig. 5.2 Schematic view of AMD 
 
Table 5.1 Specifications of AMD 
Mass of moving part [kg] 58 Height [mm] 226 
Total mass [kg] 70 Width [mm] 390 
Maximum force [N] 630 Depth [mm] 300 
Maximum displacement [mmp-p] 40   
  
5.3 AMD のモデル化 
 前述の AMD のモデルを図 5.3 に示す．ここでは，AMD を質量とばね・ダンパによって
構成された 1 自由度系にリニアアクチュエータを加えたものとしてモデル化した．このモ
デルのパラメータは図 5.4 に示す 2 つの試験条件で振動特性を調べることで決定した．はじ
めに図 5.4（a）に示すように AMD のパッシブ特性を把握するため，電源断の状態の AMD
を載せたベースを加振して，その時のベースの加速度とベース・振動体間の相対変位（以下，











た．得られたばね定数と減衰係数を表 5.2 に，FRF の実測結果と数値モデルの計算結果を図
5.5 に示す．この図から，数値モデルはゲイン特性，位相特性ともに実測結果を精度良く表
すことができており，妥当なパラメータを得られたことがわかる． 






めることで，指令電圧から AMD に加えられる力までの伝達関数 H1(s)を近似的に求めるこ
とができる．得られた H1(s)を数値モデルに組込み，指令電圧から振動体の加速度までの FRF





Fig. 5.3 Calculation model of AMD 
 
Fig. 5.4 Test conditions to determine parameters of AMD 
 
Table 5.2 Parameters of AMD 
Spring coefficient [N/m] 46367 
Damping coefficient [Ns/m] 984 
 
（a）Spring coefficient and damping coefficient (b) Characteristic of actuator 
Input acceleration




Fig. 5.5 FRF from acceleration on base to displacement  
 
 
Fig. 5.6 Block diagram from input Voltage to acceleration of moving mass 
 
Fig. 5.7 FRF from input Voltage to acceleration of moving mass 
H1（s）












5.4 AMD 設置位置 
 AMDは動吸振器と同様に制振対象とする振動モードの振幅が最大となる位置（振動の腹）
に設置することで最大の効果を発揮することができる．本研究では，図 5.8 に示す 2 つの振
動モードを対象とするため，これらのモードの振動の腹となる車体中央部の左右に配置す
るのが理想的である．実際の設置位置を図 5.9，設置状況の写真を図 5.10 に示す．ここでは，








（a）J-1: 8.9Hz （b）S-11: 10.4Hz 
Fig. 5.8 Target modes 
 
 














究では図 5.8 に示した 10Hz 前後の周波数に固有振動数を有する 2 つのモードを対象とする
ため，対象周波数における振動への影響が小さなモードを取り除くことで低次元化を行う．
式（3.38）に AMD モデルを追加した運動方程式を以下に示す． 
𝐓୅𝐪୅ሷ ൅ 𝐃୅𝐪୅ሶ ൅ ሺ𝐔୅ ൅ 𝐕୅ሻ𝐪୅ ൌ 𝐐୅ (5.1) 
ここで，下付文字で示した A は AMD 付加後を表す．式（5.1）を一般的な運動方程式の形
に置き換えると，以下のように表すことができる． 
𝐦𝐱ሷሺ𝑡ሻ ൅ 𝐜𝐱ሶሺ𝑡ሻ ൅ 𝐤𝐱ሺ𝑡ሻ ൌ 𝐟ሺ𝑡ሻ (5.2) 
式（5.2）のラプラス変換を行うと，下式を得る． 
ሺ𝐦𝑠𝟐 ൅ 𝐜𝑠 ൅ 𝐤ሻ𝐱ሺ𝑠ሻ ൌ 𝐅ሺsሻ (5.3) 
ここで，s はラプラス演算子である．s=jωとすると，式（5.3）は  
ሺെ𝜔𝟐𝐦 ൅ 𝑗𝜔𝐜 ൅ 𝐤ሻ𝐱ሺ𝑗𝜔ሻ ൌ 𝐅ሺ𝑗𝜔ሻ (5.4) 
となる．ここで，j は虚数単位，ω は角振動数である．k の項には実部と虚部が存在するた
め，式（5.4）は以下のようになる． 
ሺെωଶ𝐦 ൅ 𝑗𝜔𝐜 ൅ 𝑗𝐤୍୫ ൅ 𝐤ୖୣሻ𝐱ሺ𝑗𝜔ሻ ൌ 𝐅ሺ𝑗𝜔ሻ (5.5) 




൜െωଶ𝐦 ൅ 𝑗𝜔 ൬𝐜 ൅ 𝐤୍୫𝜔଴ ൰ ൅𝐤ୖୣൠ 𝐱ሺ𝑗𝜔ሻ ൌ 𝐅ሺ𝑗𝜔ሻ (5.6) 
ここで，𝜔଴は基準とする角周波数であり，𝜔 ൌ 𝜔଴のとき式（5.6）は式（5.5）と一致するが，
それ以外の場合には誤差を含む．本研究では，図 5.8 に示した 2 つの振動モードを対象に制
御を行うため，10Hz（63rad/s）を基準として近似した．このとき， 
?̅? ൌ 𝐜 ൅ 𝐤୍୫𝜔଴  (5.7) 
とすると，式（5.6）は下式のように表すことができる． 
ሺെωଶ𝐦 ൅ 𝑗𝜔?̅? ൅ 𝐤ୖୣሻ𝐱ሺ𝑗𝜔ሻ ൌ 𝐅ሺ𝑗𝜔ሻ (5.8) 
ここで，jω=s として，逆ラプラス変換すると， 
𝐦𝐱ሷሺ𝑡ሻ ൅ ?̅?𝐱ሶሺ𝑡ሻ ൅ 𝐤ୖୣ𝐱ሺ𝑡ሻ ൌ 𝐟ሺ𝑡ሻ (5.9) 
となる．これを状態空間表現に変換すると下式のようになる． 
𝐗ሶ ሺtሻ ൌ 𝐀𝐗ሺtሻ ൅ 𝐁𝐔ሺtሻ 
𝐘ሺtሻ ൌ 𝐂𝐗ሺtሻ+DU(t) (5.10)
これは，固有ベクトルを用いて座標変換することでモード分解が可能であり，対象とするモ
ードを選択することで，低次元化できることが知られている [79]．そこで，制御対象周波数




果と，低次元化モデルの計算結果を図 5.11 に示す．なお，加振条件は鉄道車両の 4 本の輪
軸を同位相で上下・左右・ロール方向に加振する四軸同相加振とした．この図から，15Hz 近





(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 5.11 Acceleration PSDs of original model and reduced model 















































































































ループ伝達特性を重みによって周波数整形できる H∞制御理論を適用する．  
 はじめに，前節で作成した低次元化モデルから，図 5.12 に示す閉ループシステムを構築
する．ここでは，輪軸の変位によって励起される図 5.8 に示した 2 つの振動モードの影響を
抑えるコントローラを設計するため，外乱（w）は鉄道車両の 4 つの輪軸の上下・左右・ロ
ール方向の加速度（12 入力），制御量（z）は床面の測定点 f4r と f4c の加速度（af4r，af4l）か
ら生成する制御対象とする 2 つの振動モードの影響を強調した信号（z11，z12）と，制御入力
の信号（zt1 ，zt2）とした．なお，z11 と z12 は下式に基づき生成する． 
𝑧ଵଵ ൌ 𝑎௙ସ௥ ൅ 𝑎௙ସ௟ (5.11)
𝑧ଵଶ ൌ 𝑎௙ସ௥ െ 𝑎௙ସ௟ (5.12)
低次元化モデルの入出力関係を伝達関数の形で表すと以下のようになる． 










































𝑊ୱଵଵሺ𝑠ሻ 0 0 0
0 𝑊ୱଵଶሺ𝑠ሻ 0 0
0 0 𝑊௧ሺ𝑠ሻ 0
0 0 0 𝑊௧ሺ𝑠ሻ
൪ (5.14)




𝑠ସ ൅ 35.54𝑠ଷ ൅ 6711𝑠ଶ ൅ 1.080 ൈ 10ହ𝑠 ൅ 9.241 ൈ 10଺ (5.15)
𝑊ୱଵଶሺ𝑠ሻ ൌ 0.1𝑠
ଶ ൅ 35.14𝑠 ൅ 312.7
𝑠ଶ ൅ 8.784𝑠 ൅ 3127  (5.16)
𝑊୲ሺ𝑠ሻ ൌ 100𝑠
ସ ൅ 3553𝑠ଷ ൅ 6.711 ൈ 10ହ𝑠ଶ ൅ 1.136 ൈ 10଻𝑠 ൅ 1.023 ൈ 10ଽ
𝑠ସ ൅ 710.6𝑠ଷ ൅ 1.326 ൈ 10ହ𝑠ଶ ൅ 2.272 ൈ 10଺𝑠 ൅ 1.023 ൈ 10଻  (5.17)
このとき，一般化プラントの伝達関数表現は， 








𝐆ଶଵሺsሻ 𝐆ଶଶሺsሻ ൨ ቂ
𝐰
𝐮ቃ (5.18)
である．このとき，外乱 w から制御量 z までの伝達関数行列𝛟ሺ𝑠ሻは， 
𝛟ሺsሻ ൌ 𝐏ଵଵሺsሻ ൅ 𝐏ଵଶሺsሻ𝐊ሺsሻሼ𝐈 െ 𝐏ଶଶሺsሻ𝐊ሺsሻሽିଵ𝐏ଵଶሺsሻ (5.19)
となる．ここで，閉ループシステムの内部安定性が保証され，伝達関数行列𝛟ሺ𝑠ሻの H∞ノル
ムを最小化する制御器 K(s)を求める．なお，本研究では制御器 K(s)を求める過程は数値計
算ソフトウェア MATLAB の Robust Control Toolbox を援用した．作成した制御器の次数は
94 となった．得られた制御器により閉ループを構成したときの，外乱 w から制御量 z11 と
z12 までの周波数応答の特異値を図 5.13 に示す．この図から，重みによって制御ありの伝達
特性を周波数整形できることが確認できる． 
次に，得られた制御器を用いて低次元モデルで制振効果を検証した結果を図 5.14 に示す．
ここでは，上下・ロール・左右方向に 4 つの輪軸を同位相で加振する（4 軸同相加振）条件
での測定点 f1c から f4c，f1r から f4r における加速度 PSD の計算結果を示す．ただし，各加
振方向（上下・ロール・左右）への入力信号は互いに無相関のランダム波としている． 
 
(a) z11 (b) z12 





この図から，8.9Hz と 10.5Hz の 2 つのモードに対応するピークに対する多モード制振が期待
できることがわかる．また，f1c と f2c の 5～10Hz，f3c の 12Hz 付近で加速度 PSD が増加してい
るが，低減量と比べると増加量は十分に小さいことから，影響は小さいと判断した． 
 
(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 








AMD を制御する機器の構成を図 5.15 に示す．床面に設置した加速度センサ（リオン株式
会社製：PV-85）からセンサアンプ（リオン株式会社製：UV-05），アンチエイリアスフィル
タ（カットオフ周波数 80Hz の 4 次のバタワース型ローパスフィルタ），AD 変換ボード（株
式会社コンテック製：AIO-163202F-PE）を通してデジタル信号として信号処理を行うため
の Target PC に入力する．Target PC では Host PC で作成した制御器に従い制御信号を生成
し，DA 変換ボード（株式会社コンテック製：AO-1616L-LPE）からアナログ信号を出力す
る．出力された信号は，2 台の AMD のドライバへと入力されそれぞれの AMD を駆動する．
なお，リアルタイムの信号処理には，数値計算ソフトウェア MATLAB のツールボックスの
ひとつである Simulink Real-Time を使用し，振動解析モデルを用いて設計した制御器をその





証した．図 5.16 に床面代表点の加速度 PSD を示す．この図から，測定点 f3r と f4r の結果で
は，9.0Hz に認められる J-1 モードに対応するピークと 10.4Hz に認められる S-11 モードの
対応するピークを同時に低減できており，多モード制振効果が得られていることがわかる．
また，その他の測定点でもピークを低減することができており，車体床面の広い範囲で振動
低減効果が得られていることがわかる．一方，測定点 f1c，f1r，f2c，f2r では 5～10Hz で振
動が増加する現象が認められる．この周波数は，車体が剛体として振動するモードと B モ
ードの間で反共振の谷が生じている周波数であり，B モードを制御することで，そのバラン



















(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 5.16 Measurement results of vertical acceleration PSDs on the floor 














































































































1 軸～4 軸までの間に 300km/h 走行時に相当する位相差（時間差）を設けて加振し，得ら
れた車体床面の加速度から PSD を求めた結果を図 5.17 に示す．この図から，実際の走行を




図 5.18 に示す．タイル状のパターンは図 2.5 に示した床面 21 点の測定点を上から見た位置
に相当し，y 軸に示した記号と x 軸に示した数値を組み合わせることで各測定点記号の場所
を示している．なお，制御なしと制御ありの差を示したものはその数値が小さいほど（寒色
系の色が濃いほど）乗り心地が向上していることを表している．この図から車両全体で乗り
心地が向上する効果を得られており，特に S-11 モードと J-1 モードの影響が大きな車体中
央部では 2.8dB～3.6dB と高い乗り心地向上効果が得られていることがわかる． 
次に，320km/h 走行時に相当する位相差を設けて加振試験の結果を図 5.19 に示す．この
図から，300km/h の条件と同様に S-11 モードと J-1 モードに対応するピークを低減できてい
ることがわかる．乗り心地レベル LT の制御なしの結果と制御あり結果，そしてそれらの差
を求めた結果を図 5.20 に示す．この図から車両の広い範囲で乗り心地が向上する効果を得
られており，特に S-11 モードと J-1 モードの影響が大きな車体中央部では 2.4dB～3.7dB の
乗り心地向上効果が得られていることがわかる．ただし，f5c では LTの値が 0.4dB であるが




以上の結果から，速度 320km/h に相当する実走行模擬加振では f5c の測定点で LT の値が






(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 5.17 Measurement results of vertical acceleration PSDs on the floor 















































































































(a) Without control 
 
(b) With control 
 
(c) Difference between with and without control 










(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 5.19 Measurement results of vertical acceleration PSDs on the floor 













































































































(a) Without control 
 
(b) With control 
 
(c) Difference between with and without control 
図 5.20  Fig. 5.22 Ride quality level on floor (Simulated running at 320km/h) 
 
 



































デルの質量は 65kg として，固有振動数，減衰比は文献の値 [81]とした．パラメータをまと
めたものを表 5.3 に示す．上述の 1 自由度系モデルを図 5.22 に示す位置に設置した．この
条件は一般的な新幹線車両の腰掛配置と比べて乗客の密度が高い条件となっており，AMD
で制御対象としている S-11 モードと J-1 モードに対しては，通常よりも乗客乗車の影響が
大きく現れる条件としている．また，対象とした新幹線型試験車両の質量は 28200kg，乗客
モデル追加時の質量増加は 6500kg であるため，約 23%の質量変化が生じている． 
 乗客モデルの有無による加速度 PSD の差異を図 5.23 に示す．この図から，乗客モデルを
付加することで 11Hzのピークが鈍くなり高周波側へシフトしていることがわかる．これは，
文献の実験結果 [84]と近い傾向を示しており，妥当な結果であると考えている． 
 乗客モデルを追加した状態で 5.6 節に示したものと同一の制御器で制御したときの加速
度 PSD を求めたものを図 5.24 に示す．この図から，制御をすることで，f3c と f4c の 7～















Table 5.3 Parameters of passenger model 
Mass [kg] 65 
Natural frequency [Hz] 5.37 
Damping ratio 0.22 
 
 





(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
Fig. 5.23 Calculation results of vertical acceleration PSD on the floor 
 (Vertical, roll and lateral displacement are added into all wheelsets without time delay) 




























































(a) f1l (b) f1c 
(c) f2l (d) f2c 
(e) f3l (f) f3c 
(g) f4l (h) f4c 
 
Fig. 5.24 Calculation results of vertical acceleration PSD on the floor with passenger 
 (Vertical, roll and lateral displacement are added into all wheelsets without time delay) 
 


































































1） 数値解析モデルを低次元化することで，対象とした 2 つの振動モードを同時に制振す
ることができる制御器を設計できることを示した． 
2） 四軸同相加振試験の結果，対象とした 2 つの振動モードに対応する加速度 PSD のピー
クを同時に低減できることを確認した． 
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付録A 三次元弾性体の固有値解析（連続体モデルと FEM モデルの比較） 
 本研究で用いた三次元弾性体の変位関数を多項式として表現した連続体モデルと、汎用
の有限要素解析ソフトウェア（Femap with NX Nastran）で作成した FEM モデルで固有値解
析を行い、その結果を比較した。対象は図 A.1 に示す 1 辺が 1m の立方体として、密度
1000kg/m3、縦弾性係数 105N/m2、ポアソン比 0.3 とした。連続体モデルでは多項式の次数を
変化させて図 A.2 に示す 1 次から 5 次モードの固有振動数を求めた結果を表 A.1 に示す。
この表から多項式の次数を大きくしていくと固有振動数が収束していくことがわかる。次






















   
（a）First （b）Second （c）Third 
  
 
（d）Fourth （e）Fifth  
   Fig. A.2 Vibration mode shapes 
 
 Table A.1 Polynomial order and natural frequency (continuous system) 
 
  
First Second Third Fourth Fifth
4 192 2.837 3.921 3.967 4.395 4.797
5 375 2.826 3.804 3.878 4.387 4.536
6 648 2.820 3.798 3.862 4.385 4.519
7 1029 2.819 3.796 3.861 4.385 4.514
8 1536 2.819 3.796 3.861 4.385 4.514
Polynominal order Degree of freedom Natural frequency [Hz]
 100 
 
Table A.2 Number of division and natural frequency (FE model) 
 
 
FEM モデルの 1 辺を 50 分割したモデルの固有振動数を基準として、固有振動数の誤差率











First Second Third Fourth Fifth
5 216 648 2.708 3.512 3.843 3.711 4.203
6 343 1029 2.741 3.594 3.851 3.890 4.295
7 512 1536 2.761 3.646 3.855 4.009 4.352
8 729 2187 2.775 3.680 3.857 4.091 4.389
9 1000 3000 2.784 3.704 3.858 4.150 4.415
10 1331 3993 2.791 3.721 3.858 4.192 4.434
12 2197 6591 2.799 3.744 3.859 4.250 4.458
14 3375 10125 2.804 3.758 3.860 4.285 4.473
16 4913 14739 2.808 3.767 3.860 4.308 4.482
18 6859 20577 2.810 3.773 3.860 4.324 4.489
20 9261 27783 2.812 3.777 3.860 4.336 4.494
22 12167 36501 2.813 3.781 3.860 4.344 4.497
24 15625 46875 2.814 3.783 3.860 4.351 4.500
26 19683 59049 2.815 3.785 3.860 4.356 4.502
28 24389 73167 2.815 3.787 3.860 4.360 4.503
30 29791 89373 2.816 3.788 3.860 4.363 4.505
32 35937 107811 2.816 3.789 3.860 4.366 4.506
34 42875 128625 2.817 3.790 3.860 4.368 4.507
36 50653 151959 2.817 3.790 3.860 4.370 4.507
38 59319 177957 2.817 3.791 3.860 4.371 4.508
40 68921 206763 2.817 3.791 3.860 4.373 4.509
45 97336 292008 2.818 3.792 3.860 4.375 4.510
50 132651 397953 2.818 3.793 3.860 4.377 4.510





（a）1 次 （b）2 次 
  
（c）3 次 （d）4 次 
 
 
（e）5 次  
























付録B 新幹線型試験車両の FEM モデルの固有値解析結果 
 本研究で対象とした新幹線型試験車両の詳細な FEM モデルの固有値解析結果を図 B.1 に
示す。この図では，各モードの変形形状を示すとともに，Hz を付した数値で固有振動数，%
を付した数値で Fig. 2.8 に示した実験モード解析の結果得られた固有振動数との誤差率を表

















(a) J-1 9.94Hz 
(0.61%) 
(b) S-11 11.15Hz 
(0.27%) 
  
(c) A-22 13.86Hz 
(5.00%) 
(d) Z-10 14.22Hz 
(9.94%) 
  
(e) J-2 16.63Hz 
(2.46%) 
(f) Z-20 18.33Hz 
(0.92%) 
Fig. B.1 Vibration mode shapes and natural frequencies of the detailed FE model 
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